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профиля. Накатывание осуществляется при глубине вдавливания первого ро-
лика на 1/3 и второго ролика на 2/3 высоты профиля зубьев. Это связано с 
тем, что прочность поверхностного слоя материала значительно выше проч-
ности внутреннего слоя материала заготовки. 
 Характер распределения 
твердости по профилю нака-
танных зубьев для различных 
материалов в большинстве 
своем одинаков, а величины 
твердости зависят от исходно-
го накатываемого материала 
заготовки. На рисунке 7 пока-
зано распределение твердости 
по профилю зуба накатанного 
зубчатого колеса из хромистой 
стали 40Х ГОСТ 4543-71. В 
зоне наибольших деформаций 
заготовки обычно наблюдает-
ся повышение твердости на 
30-50% по сравнению с исход-
ной твердостью заготовки [4]. 
 При накатывании в холод-
ном состоянии следует ограни-
чить величины подач инстру-
мента до S=15…20об/мин, что обеспечивает требуемую точность и шероховатость 
накатываемой поверхности. На рисунке 8 приведена зависимость шероховатости 
поверхности от скорости и подачи при холодном накатывании зубчатых колес [5]. 
 
  
Рисунок 7 – Распределение твердости по 
профилю накатного зуба (сталь 40Х) 
по Бринеллю (НВ) 
Рисунок 8 – Зависимость высоты микро-
неровностей (Ra) на накатываемой по-
верхности от скорости (V) и подачи (S) 
 
Рисунок 6 – Схема процесса накатки зубьев дву-
мя роликами с радиальной подачей двух роликов 
на различную глубину вдавливания 
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 Выводы:  
1. Разработана технология изготовления заготовки гибкого колеса ТВЗП 
с коэффициентом использования материала kим=0,8-0,85. 
2. Предложен высокоэкономичный технологический процесс накатыва-
ния зубьев гибкого и жёсткого колес с использованием специального накат-
ного устройства. 
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ИСПОЛЬЗОВАНИЕ ИСХОДНЫХ КОНТУРОВ С 
НЕРАВНОДЕЛЕННЫМ ШАГОМ ДЛЯ СОЗДАНИЯ 
ВЫСОКОНАГРУЖЕННЫХ ЭВОЛЬВЕНТНЫХ 
ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ 
 
Дана математическая модель зубчатой передачи с использованием прямобочного исходного кон-
тура, даны рекомендации по определению параметров исходного контура зубьев с неравноделен-
ным шагом эвольвентных зубчатых передач с повышенной нагрузочной способностью. 
 
Надана математична модель зубчастої передачі з використанням прямобічного вихідного конту-
ру, надані рекомендації до визначення параметрів вихідного контуру зубців з нерівноподіленим 
кроком евольвентних зубчастих передач зі збільшеної навантажувальною здібністю. 
 
Here is mathematic model of gear In operation the method of synthesis of gears with use of the parame-
ters value, making the basic impact on magnitude of criteria of working capacity of linkage is devel-
oped. The initial head loop ensuring improvement of criteria of working capacity of gears is synthesized. 
 
Постановка задачи. Большинство современных машин содержат при-
воды с передачами зацеплением, совершенствование которых является важ-
ной актуальной задачей, относящейся к проблеме многокритериального син-
теза машиностроительных конструкций [1].  
 
Анализ литературы. Создание высоконагруженных передач зацеплени-
ем связано с нахождением геометрии рабочих поверхностей, обеспечиваю-
щей высокие значения критериев работоспособности зацепления [2…8]. В 
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данном направлении проведены и проводятся глубокие исследования с ис-
пользованием различных способов получения рациональной геометрии зубь-
ев (см., например, [2, 3, 5…8]). Значительное место в этих исследованиях за-
нимают результаты по определению рациональной геометрии зубьев эволь-
вентных цилиндрических зубчатых передач с высокой нагрузочной способ-
ностью [9, 10, 11]. Важной проблемой является дальнейшее совершенствова-
ние геометрии зубьев эвольвентных зубчатых передач с целью повышения их 
нагрузочной способности. 
 
Цель статьи. Разработка рекомендаций по определению параметров ис-
ходных контуров с неравноделенным шагом зубьев эвольвентных зубчатых 
передач с повышенной нагрузочной способностью. 
 
1. Геометрические параметры зубьев. На рисунке 1 изображен прямо-
бочный исходный контур, применяемый при профилировании режущего ин-
струмента для нарезания зубьев эвольвентных зубчатых колес. 
Для распространенных исходных контуров π25,021 == дд SS . В схеме 
координат 21Оff  уравнение 
профиля ""cd  исходного кон-
тура имеет вид 
 
дSff 25,0tg12 −= α ,   (1) 
 
где α  – угол профиля исходно-
го контура; дS  – толщина зуба 
рейки на делительной прямой. 
Уравнение профиля галте-
ли "" βc  можно записать в виде 
 
ГГГГ аf αρ sin1 −= ; 
ГГГГ bf αρ cos2 += ,    (2) 
 
где Га , Гb  – координаты центра окружности, которой очерчена галтель ис-
ходного контура; Гα  – профильный угол галтели (изменяется в пределах 
παα 5,0≤≤ Г ); Гρ  – радиус галтели исходного контура. 
В системе координат, связанной с нарезаемым реечным инструментом 
(исходный контур на рисунке 1) колесом (ось 11zО  направлена по оси коле-
са), координаты профилей зубьев будут равны [3] 
 
( ) ϕαϕ sinctgcos 11 fRfx ++= ;   ( ) ϕαϕ cosctgsin 11 fRfy −+= ,         (3) 
 
где R  – радиус начальной окружности нарезаемого колеса; ϕ  – угол поворо-
та колеса. 
Координаты переходной кривой профиля зуба для галтели исходного 
контура с уравнением (2) будут равны 
 
Рисунок 1 – Прямобочный исходный контур 
(модуль m=1мм, ДП – делительная прямая) 
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( ) ГГГГГГ fRfx ϕαϕ sinctgcos 11 ++= ;   ( ) ГГГГГГ fRfy ϕαϕ cosctgsin 11 −+= . (4) 
 
Здесь Гϕ  – угол поворота колеса, соответствующий координатам кривой 
основания зуба. 
Заметим, что координаты центра ГО  и радиус Гρ  (рисунок 1) равны 
 
( )αρ sin* ГaГ ha −−= ;  αρα costg*1 ГaдГ hSb −−−= ;  αρ cos
5,0 a
Г
S
= .     (5) 
 
Угол поворота колеса, соответствующий заданному 1f , и угол Гϕ  при 
использовании [3] имеют значения 
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а величины 1дS  и 2дS  для шестерни и колеса, соответственно, равны 
 
SxSд ∆++= α
π
tg
4 11
;   12 2 дд
SS −=
π
,                                (7) 
 
где S∆  – величина, характеризующая неравноделенность шага исходного 
контура; 1x  – смещение исходного контура. 
Кривизна профиля переходной кривой основания зуба колеса равна [3] 
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Здесь 
Гn ρ= ;  ГГf αρ sin
'
2 −= ;  
Г
Гa
α2
'
2
sin
=Ω .                         (9) 
 
При исследовании заострения зубьев необходимо знать их толщину на 
вершине, которая равна yS 2=  из (3) при 1f , соответствующем вершине зуба 
 
( )[ ]aaaa fRfS ϕαϕ cosctgsin2 −+= ,                           (10) 
 
где aϕ  – угол поворота колеса, соответствующий значению af  (определяется 
из (6) при aff =1 ); af  – значение 1f , соответствующее точке профиля зуба 
на окружности вершин. 
Значение af  определяется по формуле: 
 
ααα sincossin 222 



 −+−= RRRf aa ,                          (11) 
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где 1
* xhRR aa ++=  – радиус вершин зубьев. 
Важным показателем зубчатых передач является коэффициент перекры-
тия, который можно определить, используя рекомендации [3], по формуле 
 
( )
απ
εα 2sin
21 aa ff += ,                                             (12) 
 
где 1af , 2af  – значения 1f  для головок зубьев шестерни и колеса, опреде-
ляемые по формуле (11). 
 
2. Примеры синтеза исходных контуров. Применение исходных конту-
ров с неравноделенным шагом особенно эффективно для цилиндрических зубча-
тых колес, если число зубьев шестерни 171 <z , когда при °= 20α  возникает 
опасность заострения и подрезания зубьев. При этом передаточное число переда-
чи должно быть 3≥u , т.е. предлагаемый способ повышения нагрузочной спо-
собности рекомендуется применять для передач с малым числом зубьев шестер-
ни при больших передаточных числах. Заметим, что для профилирования зубьев 
передачи требуется два исходных контура: исходный контур зубьев шестерни и 
исходный контур зубьев колеса. В этом случае толщина зубьев колеса на верши-
нах незначительно отличается от этой толщины зубьев рейки, поэтому ее можно 
задать в пределах рекомендуемых значений [10] ( )mSa 4,025,02 K= . В некото-
рых случаях можно воспользоваться рекомендациями работы [11], задавая 
( )mSa 2,01,02 K= . При числе зубьев шестерни 171 >z  предлагаемый способ по-
вышения нагрузочной способности зубчатых передач эффективен при 4,02 <aS . 
Рассмотрим примеры синтеза исходных контуров при 171 ≤z  и 171 >z . 
При 171 ≤z  зададим 4,02 =aS , а при 171 >z  – 3,02 =aS  (эти величины при 
1=m мм). Используя зависимости (5), (7) при 01 =x , получаем параметры 
исходных контуров, представленных в таблице, а схема исходного контура 
представлены на рисунке 2. 
 
Таблица – Параметры исходных контуров с неравноделенным шагом 
Число 
зубьев 
шестерни 
α, град *ah  
Контур зубьев шестерни 
fh  k  *aS  
*ρ  *c  
171 ≤z  27 1 1,12250 1,72254 0,70349 0,22450 0,12250 
171 >z  31 1 1,08490 1,63987 0,49815 0,1750 0,08490 
Число 
зубьев 
шестерни 
α, град *ah  
Контур зубьев колеса 
fh  k  *aS  
*ρ  *c  
171 ≤z  27 1 1,21560 1,41905 0,4 0,39513 0,21560 
171 >z  31 1 1,12400 1,50172 0,3 0,25559 0,12400 
Примечание. В таблице указаны минимальные значения коэффициента ∗c  радиально-
го зазора. Их можно увеличить, принимая высоту зубьев шестерни и ко-
леса с уменьшенным коэффициентом *ah . 
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Применение таких 
исходных контуров по-
зволяет повысить нагру-
зочную способность зуб-
чатых передач из условия 
контактной прочности 
зубьев на 25…37% в срав-
нении с передачами без 
смещения или при смеще-
нии x1+x2=0 при α=20°. 
Анализ изломной проч-
ности зубьев с примене-
нием приведенных выше 
соотношений для передач 
с предлагаемыми исход-
ными контурами зубьев показывает, что их изломная прочность на 15…25% вы-
ше в сравнении с зубчатыми передачами при α=20°. 
Заметим, что использование таких исходных контуров не исключает 
возможности применения зубчатых колес со смещением и обеспечивает ко-
эффициент перекрытия 2,1≥αε . 
 
Выводы:  
1. Разработана математическая модель синтеза исходных контуров 
эвольвентных передач с неравноделенным шагом. 
2. Разработаны исходные контуры с неравноделенным шагом, обеспечи-
вающие повышение нагрузочной способности зубчатых передач из условия 
контактной прочности зубьев на 25…37%, а из условия их изломной прочно-
сти – на 15…25%. 
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Рисунок 2 – Исходный контур с неравноделенным шагом  
( 1=m мм, ДП – делительная прямая) 
